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CAP.III°.4 – IMPIANTI A POMPA DI CALORE. 
 
§ III°.4.1 – POMPE DI CALORE A COMPRESSIONE. 
 
In un ciclo frigorifero semplice, (Fig.III°.4.1.1), l'effetto utile risulta 
la sottrazione di energia termica a bassa temperatura: (h1 – h4), per 
unità di massa di fluido frigorifero, mentre l'energia termica 
specifica di scarto: (h2 – h3), viene dissipata al condensatore alla 
minima temperatura compatibile con quella del relativo fluido 
refrigerante e costituisce il sottoprodotto del ciclo frigorifero stesso. 
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Fig.III°.4.1.1
 
 
 
Se, tuttavia, si eleva la temperatura di condensazione a livelli utili 
per impieghi nel riscaldamento civile o industriale, o per uso 
tecnologico, si ottiene un ciclo in cui l'effetto utile risulta l'energia 
termica specifica ceduta all'esterno: (h2– h3), mentre la sottrazione 
di energia termica specifica a bassa temperatura: (h1 – h4), ne 
diviene il sottoprodotto, (a meno del contemporaneo doppio utilizzo 
della potenza frigorifera e termica), e il relativo impianto è indicato 
come pompa di calore, in quanto in grado di trasferire potenza 
termica da una sorgente a bassa temperatura a una a temperatura 
maggiore insieme alla potenza meccanica fornita dalle macchine 
operatrici di compressione: (h2 – h1), (specifica). 
A meno dei rendimenti, il bilancio energetico globale risulta infatti:   
    (h1 – h4) + (h2 – h1) = (h2 – h4) = (h2 – h3). 
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§ III°.4.2 – CICLI A POMPA DI CALORE. 
 
Per trasformazioni ideali, il coefficiente di effetto utile di un ciclo a 
pompa di calore, hpc, risulta, (Fig.III°.4.2.1):  
        
! 
hpc =
Q1
L
=
Qo + L
L
= 1 +
Qo
L
= 1 + hfc,  
essendo hfc il coefficiente di effetto utile del ciclo pensato come 
frigorifero. 
Parimenti in un diagramma T – s, indicando con To, Tc le 
temperature ambiente e dello spazio da riscaldare, l'energia termica 
utile è rappresentata dall'area: TcDs, mentre il lavoro di 
compressione è rappresentato dall'area: (Tc – To)Ds, e quindi:  
   hpc = Tc/(Tc – To) = 1 + To/(Tc – To) = 1 + hfc,  
ovvero superiore di un’unità rispetto al coefficiente hf del sistema 
frigorifero operante fra le stesse temperature. 
In un ciclo reale, si ha:   
 
  
! 
hfc =
h1 " h4
h2 " h1
hmheha;  
  
! 
hpc =
h2 " h3
h2 " h1
hmheha, 
essendo hm, he, ha, i rendimenti meccanico di compressione, 
elettrico e relativo agli ausiliari, rispettivamente.  
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Si ottiene, quindi:  
  
! 
hpc =
h2 " h3
h2 " h1
hmheha =
(h2 " h1) + (h1 " h3)
h2 " h1
hmheha = 
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! 
=
(h2 " h1) + (h1 " h4)
h2 " h1
hmheha = 
     
  
! 
= hmheha +
h1 " h4
h2 " h1
hmheha = hmheha + hfc, 
ovvero il rapporto fra l'energia utile e l'energia spesa in un ciclo a 
pompa di calore è circa un'unità superiore a quello relativo al 
corrispondente ciclo frigorifero, essendo l'energia spesa, a meno 
delle perdite meccaniche elettriche e per ausiliari, (hmheha), 
utilmente ceduta all'utenza. 
Il rendimento rispetto all'isoentropica di compressione:  
  
! 
hi =
h2 " h1
h2 " h1
, influenza solo il secondo termine:  
  
! 
hfc =
h1 " h4
h2 " h1
hihmhahe, dell'espressione in quanto il calore 
dissipato nella compressione risulta comunque energia termica 
ceduta utilmente all'utilizzatore e al limite di rendimento rispetto 
all'isoentropica che tende a zero, il coefficiente di effetto utile tende, 
(a meno dei rendimenti hm, he, ha), all'unità risultando in tal caso la 
pompa di calore un semplice convertitore di energia meccanica in 
energia termica. 
Come per i cicli frigoriferi la riduzione del coefficiente di effetto utile 
di un impianto a pompa di calore rispetto a quello ideale, è 
innanzitutto imputabile alle perdite del compressore, (attriti, perdite 
volumetriche, perdite di carico delle valvole, perdite di temperatura 
sulle testate, efficienza del motore elettrico), che ne portano il 
rendimento a valori pari al 50 ÷ 60%. 
Il ciclo risulta inoltre alterato richiedendo un aumento del salto di 
pressione, ovvero delle temperature estreme del ciclo, rispetto a 
quello nominale. 
Infatti a causa delle perdite di carico negli scambiatori di 
evaporazione e condensazione e lungo le linee, la pressione di 
aspirazione deve risultare inferiore a quella nominale di 
evaporazione, mentre quella di mandata superiore a quella nominale 
di condensazione con effetto trascurabile per pompe di calore 
evaporanti ad acqua, mentre per quelle evaporanti ad aria il 
fenomeno comporta salti termici addizionali di 2 ÷ 4 °C in 
evaporazione e circa 1 °C in condensazione. 
Il salto termico inoltre, deve risultare superiore a quello teorico in 
quanto lo scambio di potenza avviene attraverso superficie finite e 
richiede quindi differenze di temperatura, (in condensazione circa 
5°C con scambiatori acqua–fluido frigorifero a fascio tubiero per 
rilevanti potenze e a piastre per potenze limitate), mentre in 
4 
evaporazione occorre distinguere fra pompe di calore ad acqua, 
(scambiatore acqua–fluido frigorifero), che richiedono un 
paragonabile salto termico, da quelle evaporanti ad aria, 
(scambiatore aria–fluido frigorifero), per le quali assume importanza 
rilevante l'umidità dell'aria.  
Infatti per umidità relative superiori a circa il 50%, la batteria 
scambia anche calore latente di condensazione dell'acqua 
contenuta e quindi la temperatura dell'aria a parità di potenza 
termica scambiata, diminuisce al diminuire dell'umidità con 
conseguente necessità di riduzione della temperatura e pressione di 
evaporazione e quindi del coefficiente hf del ciclo, (al di sotto del 
50% di umidità relativa lo scambio di calore è solo sensibile e il 
fenomeno non è più avvertibile). 
Infine nelle pompe evaporanti ad aria, al pari degli impianti 
frigoriferi, il deposito di brina sulla superficie di scambio degli 
evaporatori riduce la superficie utile e l'area di passaggio con 
aumento delle perdite di carico nell'attraversamento delle alette 
della batteria e riduce quindi la portata di refrigerazione con effetto 
cumulativo in quanto per lo scambio della medesima potenza 
termica diviene necessaria una diminuzione della temperatura di 
evaporazione, (con conseguente riduzione del coefficiente di effetto 
utile del ciclo), e quindi di temperatura superficiale della batteria 
con progressivo aumento di formazione di brina.  
I periodici cicli di sbrinamento, (a differenza degli impianti frigoriferi 
nei quali vengono generalmente realizzati a pioggia d'acqua), sono 
ottenuti tramite inversione del ciclo, ovvero facendo attraversare la 
batteria di evaporazione da fluido frigorifero ad alta pressione e 
temperatura in fase di condensazione con una prima fase in cui i 
ventilatori della batteria evaporativa vengono arrestati per ottenere la 
massima temperatura delle superficie e favorire lo scioglimento del 
ghiaccio e una successiva in cui vengono avviati per agevolare 
l'asciugatura delle superficie evitando che al riavvio del ciclo le 
gocce d'acqua tornino a gelare. 
La riduzione di efficienza è quindi particolarmente rilevante in 
quanto durante il ciclo di sbrinamento la pompa di calore pur 
continuando ad assorbire la medesima potenza di regime non solo 
non fornisce energia termica all'ambiente da riscaldare, ma gli cede 
una paragonabile quantità di potenza frigorifera con conseguente 
riduzione del coefficiente hf del ciclo corrispondente a un intervallo 
di interruzione di erogazione utile pari a circa il doppio del tempo di 
sbrinamento e che in pratica, per due sbrinamenti all'ora, 
corrisponde a circa il 10% del tempo di funzionamento, da cui una 
pari riduzione di efficienza. 
Tali cicli comportano anche un aumento di usura di tutte le 
apparecchiature per inversione dei circuiti di alta e bassa pressione 
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con inevitabili sollecitazioni su tutti i circuiti, possibili fuoriuscite 
di olio dalla coppa del compressore e rischio di ritorno di liquido 
all'aspirazione del compressore. 
I cicli di sbrinamento possono essere previsti semplicemente a 
intervalli regolari, o comandati da una lettura della temperatura di 
uscita dell'aria o di pressione di evaporazione al di sotto di valori 
prefissati, mentre i più sofisticati sistemi di controllo sono guidati da 
un processore in grado di valutare l'effettiva presenza di brina sulle 
superficie evaporanti in base ai valori della pressione di 
evaporazione e della temperatura e umidità dell'aria con riduzione 
del numero di sbrinamenti al minimo necessario ottenendo risparmi 
energetici fino al 10÷20% e con minore usura delle 
apparecchiature. 
L'entità del fenomeno è inversamente proporzionale alle dimensioni 
della batteria in quanto all'aumentare della superficie di scambio 
aumenta la temperatura di evaporazione e diminuiscono, quindi, i 
fenomeni di condensa. 
 
§ III°.4.3 – GENERAZIONE DI ENERGIA TERMICA CON  
      IMPIANTI A POMPA DI CALORE. 
 
Indicando con Tg, To e Tc, le temperature del generatore di calore 
primario, ambiente e di utilizzo della potenza termica, da un 
impianto motore ideale per unità di energia termica primaria si 
ottiene l'energia meccanica: (Tg – To)/Tg, da cui l'energia termica 
resa: 
  
! 
Tg " To
Tg
hpc =
Tg " To
Tg
Tc
Tc " To
. 
Parimenti da un impianto di cogenerazione ideale, si ottiene, per 
unità di energia termica primaria, un'energia elettrica pari a:  
(Tg – Tc)/Tg e un'energia termica pari a: Tc/Tg, da cui l'energia 
termica totale resa: 
  
! 
Tg " Tc
Tg
hpc +
Tc
Tg
=
Tg " To
Tg
Tc
Tc " To
, 
ovvero equivalente alla generazione di energia elettrica in un 
sistema a condensazione che alimenta una pompa di calore. 
Per: To < Tc < Tg, tale energia termica resa risulta sempre maggiore 
dell'unità essendo, per: Tc < Tg, la generazione termica diretta non 
isentropica, mentre tende all'unità per Tc che tende a Tg in quanto 
in tal caso, (e solo in questo), anche la generazione diretta di energia 
termica risulta isoentropica. 
 
In sistemi reali l'energia termica ottenibile dall'unità di massa di un 
combustibile, vale: kihg, mentre con l'impiego di sistemi a pompa di 
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calore indicando con ht il rendimento globale di produzione, 
trasporto e distribuzione di energia elettrica, l'energia termica 
ottenibile vale: kiht hpc.  
Affinchè il sistema sia energeticamente conveniente deve, pertanto, 
risultare: 
  
! 
hpc >
hg
ht
. 
Il guadagno termico, inteso come rapporto fra l'energia termica resa 
all'utenza e il contenuto energetico del combustibile, vale:  
           
  
! 
kihthpc
ki
= hthpc. 
Qualora la sezione a pompa di calore sia alimentata dalla potenza 
elettrica o meccanica, (o parte di essa), generata da un impianto di 
cogenerazione, si ha un aumento della produzione relativa di 
potenza termica fino alla sola produzione della potenza termica 
stessa, (Fig.III°.4.3.1).  
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Indicando con hel e hth i rendimenti elettrico e termico del sistema 
cogenerativo, per unità di massa di combustibile il rapporto fra 
l'energia termica ottenibile per combustione diretta e quella resa da 
un sistema cogenerativo con pompa di calore, risulta:  
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! 
kihg
kihelhpc + kihth
=
hg
helhpc + hth
. 
Affinchè il sistema sia energeticamente conveniente deve, pertanto, 
risultare: 
  
! 
hpc >
hg " hth
hel
 ~ 1, essendo: hg ~ hel + hth. 
Il guadagno termico vale: 
  
! 
kihelhpc + kihth
ki
= helhpc + hth. 
Circa la valutazione economica dei sistemi, il VAN dell'investimento 
di un impianto a pompa di calore risulta: 
    
  
! 
VAN = QuT
cq
teq
" QuT
ck
hpctek
" 1 +
a
tem
# 
$ 
% 
& 
' 
( 
qQ
hpc
, 
da cui: 
  
! 
cq =
ck
hpc
teq
tek
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
qteq
uThpc
, 
con Q potenza termica utile e q costo specifico di impianto riferito 
alla potenza elettrica installata.               
Per riscaldamento di moduli abitativi di tipo civile o industriale, si 
ha:     
  
! 
Q =
faSDT
Rt
; 
  
! 
QuT =
fgSGG
Rt
, ovvero: 
  
! 
uT =
fgGG
faDT
, 
da cui: 
  
! 
cq =
ck
hpc
teq
tek
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
qteqfaDT
fgGGhpc
. 
 
Nel caso di un impianto di cogenerazione in cui la potenza elettrica 
generata  sia impiegata per guidare gruppi di pompe di calore, (di 
costo specifico q' riferito alla relativa potenza elettrica), il bene 
prodotto risulta unicamente potenza termica e il VAN 
dell'investimento vale: 
   
! 
VAN =
PhpcuTcq
teq
+
QuTcq
teq
"
GcuTcc
tec
" 1 +
a
tem
# 
$ 
% 
& 
' 
( (q + ) q )P = 
    
  
! 
= PuT hpc +
hth
hel
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
cq
teq
(
PuTcc
kiheltec
( 1 +
a
tem
) 
* 
+ 
, 
- 
. (q + / q )P, 
da cui: 
  
! 
cq =
cc
kihel
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
(q + ( q )teq
uT
hpc +
hth
hel
, 
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ovvero: 
  
! 
cq =
cc
kihel
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
(q + ( q )faDTteq
fgGG
hpc +
hth
hel
. 
 
L'efficienza di una pompa di calore, (e quindi il costo dell'energia 
termica prodotta, funzione del coefficiente di effetto utile del 
sistema, ovvero delle temperature estreme del ciclo), risulta 
crescente al diminuire della temperatura di utilizzo della potenza 
termica e all'aumentare della temperatura della sorgente fredda.  
E' pertanto vantaggioso l'impiego di scambiatori di calore a grande 
superficie e di fluidi a elevato coefficiente di scambio termico per 
ridurre i salti termici richiesti a parità di potenza termica scambiata, 
mentre al vaporizzatore è preferibile lo scambio termico con acqua 
che risulta generalmente a temperatura di alcuni gradi maggiore di 
quella dell'aria atmosferica.  Il campo di più vantaggioso impiego dei 
sistemi a pompa di calore è quindi relativo al caso di bassi valori 
termodinamici dell'energia termica resa, (ovvero bassa temperatura), 
mentre per gli impianti a pompa di calore risultano indicati i sistemi 
di scambio a pannelli radianti o a ventilconvettori che riducono i 
salti termici intermedi. L'impiego di pompe di calore guidate da 
motori elettrici permette, infine, l'utilizzo di combustibili primari di 
minor pregio, (olio combustibile, carbone), o più economici, 
(combustibili nucleari), rispetto ai combustibili pregiati, (gasolio, 
metano), richiesti nella generazione di potenza termica diretta 
all'utenza. 
 
§ III°.4.4 – POMPE DI CALORE AD ASSORBIMENTO. 
 
Qualora il ciclo frigorifero di riferimento sia ad assorbimento, si 
ottiene un impianto a pompa di calore ad assorbimento in cui il 
coefficiente di effetto utile, (hpa), risulta pari al rapporto fra l'energia 
termica ceduta all'utenza e l'energia termica spesa al generatore. 
Un ciclo a pompa di calore ad assorbimento è energeticamente 
conveniente se si ha: hpa > 1, ovvero se il sistema appare un 
moltiplicatore dell'energia termica primaria in ingresso 
giustificandone l'impiego nel ciclo ad assorbimento rispetto a quello 
diretto all'utenza.  
In caso di trasformazioni ideali, il coefficiente di effetto frigorifero del 
ciclo ad assorbimento, (hfa), vale, (Fig.III°.2.9.1):  
        
  
! 
hfa =
Qe
Qg
=
Tg " To
Tg
Te
To " Te
.
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Nel ciclo a pompa di calore ad assorbimento, la potenza frigorifera 
viene prelevata alla temperatura To ambiente, mentre la potenza 
termica al condensatore è ceduta alla temperatura Tc richiesta 
all'utenza, (Fig.III°.4.4.1). 
Dal bilancio energetico: Qc + Qa = Qe + Qg e dalla condizione di 
reversibilità delle trasformazioni: 
  
! 
Qc
Tc
"
Qg
Tg
+
Qa
To
"
Qe
To
= 0, si ottiene: 
  
  
! 
hpa =
Qc
Qg
=
Tg " To
Tg
Tc
Tc " To
=
Tg " To
Tg
1 +
To
Tc " To
# 
$ 
% 
& 
' 
( , 
e poichè il rapporto: To/(Tc – To), rappresenta il coefficiente di 
effetto frigorifero del ciclo a compressione, (hfc), operante fra le 
temperature: Tc e To, si ha: 
     
  
! 
hpc = 1 + hfc = 1 +
To
Tc " To
=
Tc
Tc " To
, 
da cui:  
  
! 
hpa =
Tg " To
Tg
hpc,  
a dimostrazione dell'equivalenza, in caso di trasformazioni ideali, 
dell'impiego diretto di energia termica primaria in un ciclo a pompa 
di calore ad assorbimento o della sua trasformazione in lavoro 
meccanico, con rendimento pari a: (Tg – To)/Tg, da utilizzare in un 
ciclo a pompa di calore a compressione, ovvero che la generazione 
isoentropica di calore si ottiene anche alimentando col calore 
primario un ciclo a pompa di calore ad assorbimento, ideale. 
Per cicli reali, si ottiene: Qa ~ Qe e quindi: Qc ~ Qg, da cui:  
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! 
hpa =
Qc
Qg
~ 1. 
Pertanto, a meno delle considerazioni economiche sugli oneri di 
impianto, (necessariamente assai più gravosi per sistemi a pompa di 
calore ad assorbimento rispetto agli schemi di riscaldamento diretto), 
gli impianti a pompa di calore ad assorbimento non risultano 
moltiplicatori dell'energia termica primaria e non comportano, 
quindi, riduzioni dei costi di esercizio. 
La logica impiantistica d'origine dello schema proposto è, tuttavia, di 
tipo frigorifero in cui il calore di scarto risulta un sottoprodotto senza 
valore del ciclo e l'impianto è dimensionato in funzione 
dell'ottimizzazione del coefficiente di effetto frigorifero e quindi con 
minima temperatura della soluzione ricca in uscita dall'assorbitore.  
In realtà, tuttavia, le temperature all'assorbitore sono  tali da fornire 
la potenza termica Qa a livelli termici paragonabili a quelli relativi 
alla sezione di condensazione e quindi come potenza utile da 
sommare alla potenza termica Qc. E' quindi possibile realizzare un 
unico circuito di generazione di potenza termica comprendente il 
condensatore e l'assorbitore e in tal caso si ha: 
  
! 
hpa =
Qc + Qa
Qg
. 
Il corrispondente ciclo termodinamico appare, tuttavia, modificato 
per aumento della temperatura all'assorbitore, ovvero del livello 
termico considerato come ambiente. Per trasformazioni ideali 
l'aumento della potenza termica disponibile, relativo al computo 
della potenza termica Qa, è bilanciato dalla diminuzione di 
efficienza del ciclo dovuta all'aumento della temperatura della 
soluzione ricca in uscita dall'assorbitore con effetto globale nullo.  
Risulta infatti, per temperatura all'assorbitore pari a To:  
    
  
! 
hpa =
Qc
Qg
=
Tg " To
Tg
Tc
Tc " To
, 
mentre per temperatura all'assorbitore pari a Tc:  
  
! 
hpa =
Qc + Qa
Qg
=
Qg + Qe
Qg
= 1 +
Qe
Qg
= 1 + hfa, (Qc + Qa = Qe + Qg), 
con:  
  
! 
hfa =
Tg " Tc
Tg
To
Tc " To
, 
da cui: 
  
! 
hpa =
Qc + Qa
Qg
=
Tg " To
Tg
Tc
Tc " To
. 
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Il valore: 
  
! 
Tg " To
Tg
Tc
Tc " To
, risulta anche l'energia termica ottenibile 
da un sistema di generazione isoentropico, formato cioè, da un ciclo 
motore o cogenerativo ideale e una pompa di calore a compressione 
ideale, che risulta quindi equivalente alla generazione isoentropica 
di calore tramite un ciclo a pompa di calore ad assorbimento ideale. 
 
Negli schemi reali, tuttavia, (anche con eventuale utilizzo della 
potenza termica di raffreddamento della torre di rettifica), si 
ottengono valori di efficienza pari a:  1,1 < hpa < 1,5. 
 
Il VAN dell'investimento di un impianto a pompa di calore ad 
assorbimento, riferendo gli oneri di impianto alla potenza termica, 
(Qg), installata, risulta:  
   
  
! 
VAN = QcuT
cq
teq
" GcuT
cc
tec
" 1 +
a
tem
# 
$ 
% 
& 
' 
( 
qQc
hpa
= 
     
  
! 
= QcuT
cq
teq
"
QcuT
kihghpa
cc
tec
" 1 +
a
tem
# 
$ 
% 
& 
' 
( 
qQc
hpa
, 
essendo:  Gckihg = Qc/hpa, da cui il costo dell'energia termica 
prodotta: 
  
! 
cq =
cc
kihghpa
teq
tec
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
qteq
uThpa
.  
ovvero:  
  
! 
cq =
cc
kihghpa
teq
tec
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
qteqfaDT
fgGGhpa
. 
Qualora invece l'energia termica primaria non sia generata 
direttamente tramite combustibili, ma derivi come sottoprodotto di 
altre lavorazioni, o da sistemi a recupero, o da fonti rinnovabili, 
indicando con cq* il suo costo specifico di utilizzo, il VAN risulta: 
   
  
! 
VAN = QcuT
cq
teq
"
QcuT
hpa
cq *
teq *
" 1 +
a
tem
# 
$ 
% 
& 
' 
( 
qQc
hpa
,  
da cui:   
  
! 
cq =
cq *
hpa
teq
teq *
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
qteq
uThpa
, 
ovvero:   
  
! 
cq =
cq *
hpa
teq
teq *
+ 1 +
a
tem
" 
# 
$ 
% 
& 
' 
qteqfaDT
fgGGhpa
, 
eventualmente coincidente col solo termine di impianto qualora la 
potenza termica primaria non possa essere altrimenti utilizzata e 
debba quindi essere dispersa, (cq* = 0). 
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§ III°.4.5 – RENDIMENTO ENERGETICO DEI CICLI TERMICI. 
 
Nelle valutazioni energetiche relative ai cicli termici si considera 
abitualmente come energia specifica teoricamente disponibile da un 
combustibile, il suo potere calorifico inferiore o, (con opportune 
disposizioni di impianto), superiore. In realtà la combustione è un 
fenomeno altamente irreversibile, mentre il fenomeno ideale di 
riferimento risulta l'ossidazione reversibile del combustibile stesso, 
con generazione, per unità di massa di combustibile, di energia 
elettrica, (E), e di calore, (qo), a temperatura, (T1), superiore a quella 
ambiente, (To). L'energia meccanica ideale, (L*), ottenibile per 
conversione dell'energia chimica dell'unità di massa di 
combustibile, vale quindi:  
L* = E + qo(T1 – To)/T1, cui può aggiungersi il lavoro specifico, (L'), 
di espansione disponibile per differenza di pressione parziale fra i 
prodotti di reazione, (generalmente CO2 e H2O), e l'atmosfera. Il 
lavoro specifico massimo ottenibile, (L), vale quindi: L = E + qo(T1–
To)/T1 + L', e risulta: L ~ ki  per i comuni idrocarburi. 
Impiegando tale lavoro specifico massimo in un ciclo a pompa di 
calore, si ricava, quindi, la massima energia termica specifica, (q), 
ottenibile dall'energia chimica di un combustibile: q = L hpc. 
Il rendimento rispetto all'isoentropica, (hi), di un sistema di 
produzione di energia termica, inteso come rapporto fra l'energia 
effettivamente ottenibile e quella relativa alla trasformazione, (o ciclo 
di trasformazioni), ideale, vale quindi: 
        
  
! 
hi =
kihg
Lhpc
~
hg
hpc
= hg
Tc " To
Tc
. 
I valori numerici che si ottengono in pratica risultano assai limitati 
essendo un impianto di riscaldamento tradizionale generalmente 
un convertitore di energia elettrochimica potenziale in energia 
termica a temperatura prossima alla minima del sistema, con un 
primo aumento di entropia dovuta allo scambio di potenza termica 
attraverso differenze finite di temperatura: 
  
! 
Tf " Tc
Tf Tc
, essendo Tf la 
temperatura di combustione, più quello, (Dsc), dovuto alle 
irreversibilità della combustione e con perdita di lavoro specifico 
teoricamente disponibile, (DL), pari quindi a: 
  
! 
DL =
Tf " Tc
Tf Tc
+ Dsc
# 
$ 
% 
& 
' 
( To. 
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